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Avant-propos 



Cet ouvrage est consacre a l’expose theorique du cours de conception me- 
canique que nous donnons a l’Universite de Liege. II est inseparable de notre 
Memento de Conception Mecanique que l’on pourra trouver sur Internet 1 , qui 
contient un resume des methodes de calcul et un grand nombre de donnees utiles 
pour les applications et auquel il est fait reference dans le present texte sous le 
nom de Memento. 



1. http :/ / hdl. handIe.net/2268/141979 
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Chapitre 1 

Recensement des efforts dans 
une transmission 

1.1 Introduction 

Le premier probleme qui se pose dans le dimensionnement d’une transmission 
est le recensement des efforts. L’etude de cette question nous permettra du 
reste d’envisager le fonctionnement d’un certain nombre d’elements courants de 
transmission. 



1.2 Principe 

La demarche fondamentale consiste a determiner le chernin de la puissance. 
On en deduit aisement les efforts actifs, c’est-a-dire ceux qui travaillent. Mais la 
plupart des transmissions lie peuvent exister que moyennant des efforts secon- 
daires destines a maintenir les liaisons. Contrairement a ce que pourrait faire 
penser 1 ’adject if secondaire, ces efforts ne sont pas necessairement plus petits 
que les efforts actifs. Ils induisent de la flexion et parfois de l’extension et jouent 
souvent un role fondamental dans la resistance des arbres et de leurs supports. 
La determination des efforts secondaires fait l’objet d’une deuxieme etape de 
calcul, ou interviennent les efforts actifs et le type de transmission considere. 



1.3 Rheogramme de la puissance 



La puissance fournie par le ou les moteurs est amenee aux recepteurs par la 
transmission, ce qui occasionne d’ailleurs certaines pertes. On a done en general 
la relation 

Enot = ^rec + ^pertes 0-0 

Dans le plus grand nombre de transmissions mecaniques, les pertes sont faibles 
devant la puissance a, transmettre, c’est-a-dire que le rendement 



?? = 



E^rec 

E ^mot 



( 1 . 2 ) 
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est voisin de l’unite. C’est pourquoi, en dehors de cas tres partic.uliers, il est 
d’usage, au moins dans une premiere analyse, de negliger les pertes (ce qui 
equivaut a poser = 1). Dans ces conditions, la puissance des moteurs passe 
aux recepteurs sans perte ni profit, a la maniere d’un fluide incompressible. On 
peut alors remonter de chaque recepteur vers son generateur pour etablir le 
chemin que prend sa puissance. L’ensemble des chemins de tous les recepteurs 
forme dans le cas general un circuit maille, que nous appellerons rheogramme de 
la puissance (pew = couler, le rheogramme est un diagramme de l’ecoulement 
de la puissance). 

A partir du rheogramme, il est aise de determiner les efforts moteurs, car la 
puissance V est toujours de la forme 



V = Qv (1.3) 

ou v est une vitesse generalisee et Q , l’effort actif associe. En pratique, on 
rencontre des vitesses de translation pour lesquelles la formule (1.3) s ’applique 
sans modification, et des vitesses de rotation, pour lesquelles cette formule doit 
s ’entendre comme 

V = M t u = M t ■ 2tt N (1.4) 

ou M t est le moment de torsion, w, la vitesse angulaire (nombre de radians par 
unite de temps) et N, la frequence de rotation (nombre de tours par unite de 
temps). Nous allons illustrer cette maniere de faire par quelques exemples. 

1.3.1 Reducteur a engrenages 




Figure 1.1 - Reducteur a engrenages a deux etages. 

Un reducteur est destine a transformer une puissance a grande vitesse de 
rotation en une puissance a faible vitesse de rotation ui r . Le reducteur a 
engrenages de la figure 1.1 possede deux etages de reduction. Le rendement des 
engrenages est eleve (pertes de l’ordre du pourcent), ce qui permet de negliger 
les pertes en premiere approximation. On a done immediatement 

V V 

M tm = et M tr = — (1.5) 

UJm W r 

e’est-a-dire que le couple recepteur est beaucoup plus important que le couple 
moteur. Remarquons que cela signifie que ces deux couples ne sont pas en equi- 
libre et que, des lors, si l’on fait le bilan d’equilibre du reducteur complet, on 
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constate qu’il faut bien que la difference 

A M t = M tr - M tm 



passe quelque part. Ce quelque part , c’est la liaison entre le reducteur et la 
fondation. II est done essentiel d ’ attacker le reducteur a la fondation ! 

Examinons a present le chemin de la puissance. Elle passe de l’entree au 
point A par l’arbre moteur. Elle passe alors par les roues dentees sur l’arbre 
intermediaire, ou elle fait le chemin DE. De la, elle passe par le second engrenage 
a l’arbre recepteur, ou elle fait le chemin du point H a la sortie. Ceci nous permet 
d’obtenir directement le moment de torsion dans toutes les portions d’arbres : 



Portion d’arbre 


Moment de torsion 


Entree —A 


P/w m 


A-B 


0 


C-D 


0 


D~E 


'P/Ui 


E~F 


0 


G-H 


0 


H— Sortie 


V /u r 



On peut tout aussi aisement deduire les efforts actifs dans les engrenages. 
Nous traiterons le premier engrenage pour fixer les idees (fig. 1.2). Grace a 
la presence des dents, deux circonferences (une sur chaque roue) roulent sans 
glisser l’une sur l’autre. C’est ce que l’on appelle les circonferences primitives. 
Si d\ et c ?2 soul leurs diametres respectifs, elles ont en leur point de contact I 
une vitesse commune v donnee par 



d\ d 2 

l Y = 



( 1 . 6 ) 



ce qui implique evidemment 



(1.7) 



_ d 2 

U)i di 

Pratiquement, pour que les deux roues puissent. engrener, il faut qu’elles aient 
le meme pas p. Ce pas est donne par 



P = 



7T d 

Z 



( 1 . 8 ) 



ou Z est le nombre de dents de la roue consideree. Cependant, le pas est une 
grandeur desagreable, car le diametre est normalement un nombre rationnel, de 
meme evidemment que le nombre entier de dents. II en resulte que le pas est un 
nombre irrationnel. Du reste, sur les plans, on ne voit pas la circonference, mais 
le diametre. C’est pourquoi on ne parle jamais du pas, mais bien du module 



P 

m = — = 

7 r 



d 

Z 



(1.9) 



qui est un nombre rationnel. Ce sont les modules qui sont normalises (voir 
Memento). Les deux roues, ayant le meme pas, ont done le meme module. II en 
decoule egalement que 

_ d 2 _ mZ-2 __ Z 2 
uii d\ mZ i Z\ 



( 1 . 10 ) 
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Figure 1.2 - Effort actif dans le premier engrenage. 



c’est-a-dire que les vitesses angulaires sont inversement proportionnelles aux 
nombres de dents. 

Ceci etant, la roue motrice fournit une puissance 

V = Qv (1.11) 

Q etant la composant tangentielle de l’effort d’interaction entre les deux roues, 
ce qui donne 

V 

Q = - (1.12) 

v 

C’est l’effort actif. Nous verrons plus loin quels sont les efforts secondaires qui 
l’accompagnent . 
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Figure 1.3 - Entrainement des auxiliaires d’un moteur a explosion. 

1.3.2 Distribution de puissance par une courroie 

Considerons la distribution de puissance aux auxiliaires d’un moteur a ex- 
plosion, pompe a eau et ventilateur d’une part, alternateur d’autre part (figl.3). 
On utilise une courroie trapezoi'dale. Supposons que l’alternateur doive tourner 
1,8 fois plus vite que le moteur, et la pompe a eau, 1,5 fois plus vite : 

UJp — 1 , et UJ a — 1, 8 UJrn 

La caracteristique d’une courroie est de trausmettre (au rendement pres) sa 
vitesse tangentielle v aux poulies. On a done 



V = 



2 



2 



2 



(1.14) 
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si bien que les diametres des poulies doivent etre en rapport inverse des vitesses 
angulaires : 



7 . i 

d p = — - et d a = — 



1,5 



1,! 



(1.15) 



Le bilan des puissances est 






Pa + Pp 



(1.16) 



Si, par exemple, l’alternateur consomme 230 W et le groupe pompe vent ilaieur, 
500 W, on aura 

Pm = 730 W 



Telle est la puissance consommee par le moteur pour faire tourner ses auxiliaires. 

Venons-en aux efforts actifs. On appelle effort actif d’une courroie sur une 
poulie le rapport 

V 

Q=~ (1.17) 

v 

C’est la charge tangentielle concentree qui fournirait la meme puissance ou en- 
core, la somme de tous les efforts tangentiels fournis par la courroie a la poulie 
(ou inversement pour la poulie motrice). Si done la vitesse de la courroie est de 
30 m/s, on aura 



Qm 

Qp 

Qa 



Pa 



V 

Va 



730 

~30~ 

500 

~30~ 

230 

~30~ 



= 24, 331V 
= 16 , 67 N 
= 7, 67 N 



Dans tout ceci, nous assimilons le rendement a l’unite. En pratique, il se situe 
aux environs de 96. ..98%. 



1.3.3 Une distribution plus complexe 




Figure 1.4 - Distribution de puissance. 

Dans la transmission de la figure 1.4, le moteur m fournit sa puissance a 
trois recepteurs notes 1, 2 et 3. On obtient aisement le rheogramme de la figure 
1.5 en partant des recepteurs. Supposons d’abord que l’on desire connaitre les 
moments de torsion regnant dans les differents trorigons de l’arbre secondaire. 
II suffit pour cela de diviser la puissance par la vitesse angulaire. 
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P 1 +P 2 +P 3 P 2 +P 3 p 3 

A B / C /d /~E 



m 






Figure 1.5 - Rheogramme correspondant. 



Trongon 


Moment de torsion 


A-B 
B-C 
C-D 
D- E 
E-f 


0 

v 1 +v 2 +v 3 

LOi 

2 ~\~'P 3 

UJi 

Ea 

U)i 

0 



Le moment de torsion dans l’arbre primaire est donne par 



M tm = 



Vi + V-2 + v 3 

^ m 



Les moments de torsion dans les arbres recepteurs sont 



Mti = 



Vi 

wi ’ 



Mt2 = 



V2 

U)2 ’ 



Mt3 = 



Vz 

w 3 



Enfin, les efforts actifs dans les engrenages valent 

P\ Vo 

Qi = V77U' Q2 = ANh' 

W 1 T W 2 ~2 

1 . 3.4 Un cas de faible rendement 





Figure 1.6 - Transmission par vis et ecrou. 

II existe certains cas ou il est indispensable de tenir compte des pertes parce 
qu’elles sont importantes. C’est notamment le cas des transmissions par vis et 
ecrou (figl.6). Dans ces transmissions, tres frequentes dans les machines-outils 
notamment (pour le mouvement d’avance) mais aussi dans les etaux, il n’est pas 
rare de trouver des vis irreversibles, c’est-a-dire que la vis peut faire avancer le 
chariot, mais que le mouvement du chariot est incapable de faire tourner la vis. 
Le rendement est alors inferieur a 1/2. 
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Examinons ce cas part iculier. A chaque tour de la vis correspond une avance 
du chariot egale au pas p de la vis. Done, en notant N la frequence de rotation 
de la vis, la vitesse v du chariot est donnee par 



v = Np 



(1.18) 



Soit ?y le rendement de ce systeme. La puissance donnee a la vis vaut 

Vvie = M ttVU ■ 2ttN (1.19) 

Si le chariot doit vaincre une force F, la puissance correspondante vaudra 



'P chariot — 



( 1 . 20 ) 



Pour obtenir le moment que doit fournir la vis, on ecrit que la puissance regue 
par le chariot est egale a la puissance de la vis multiplies par le rendement , 



' chariot — v 



soit explicit ement 



Fv = ijMt'Vis ■ 2irN 



ce qui donne 



~ ' /•' 



77 2 nN 



IpNp^ 

77 2nN 



?7 27t 



( 1 . 21 ) 



( 1 . 22 ) 



1.4 Efforts secondaires dans les engrenages 

1.4.1 Engrenage droit 

Commengons par preciser le vocabulaire exact relatif aux engrenages. Un 
engrenage est un systeme dans lequel deux roues dentees engrenent entre elles. 
On appelle generalement pignon la petite roue dentee, l’autre etant simplement 
denommee roue. Affectons ici d’un indice 2 les grandeurs relatives au pignon et 
d’un indice 1 les grandeurs relatives a la roue (fig. 1.7). Nous savons que l’effet 
des dents est d’amener les circonferences primitives a rouler sans glisser l’une 
sur l’autre. Leur vitesse commune au point de contact est done 




(1.23) 



Pour que les dents des deux roues puissent entrer et sortir des entredents de la 
roue conjuguee, il faut evidemment qu ’elles soient plus etroites en leur sommet 
qu’en leur base. Au point de contact, le profil de la dent a done sa normale 
inclinee d’un angle j3 par rapport a la tangente au cercle passant par ce point 
de contact. Get angle est appele angle de pression. La dent conjuguee doit a 
ce moment avoir, au point de contact, le meme angle. C’est a partir de ces 
conditions qu l’on determine le profil des dents, dont l’etude precise releve de 
cours specialises. En mecanique de puissance, on utilise exclusivement le profil 
en developpante de cercle. II possede cette propriete fondamentale que Tangle 
de pression reste constant tout au long de Vengrenement. A l’heure actuelle, cet 
angle est normalise a la valeur 



P = 20 ' 



(1.24) 
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Si l’on neglige les frottements, l’action de la roue menante sur la roue menee 
est situe sur la normale commune aux deux profils. On a done (figl.8) 

V V 

Force tangentielle : F t = Q = — = — ^ (1-25) 

Force radiale : /', = F t tg/3 (1-26) 

Pour un angle de pression de 20°, la tangente vaut 0,36, ce qui signifie que 
l’effort secondaire vaut ici 36% de l’effort actif. Les forces ci-dessus induisent les 
sollicitations suivantes pour l’arbre : 

- Moment de torsion M t = F t | ; 

- Flexion dans le plan xOz, sous l’effet de l’effort tranchant F t ; 

- Flexion dans le plan yOz, sous l’effet de l’effort tranchant F r . 

1.4.2 Engrenage a denture helicoidale 




Figure 1.9 Engrenage a denture helicoidale. 



Diverses considerations pratiques, au rang desquelles interviennent le silence 
de fonctionnement et la regularite de l’engrenement, conduisent a preferer dans 
bien des cas la denture helicoidale. Sa caracteristique est que les dents sont, 
inclinees par rapport a la generatrice du cylindre primitif d’un certain angle 7. 
Cet angle d’helice varie entre 8 et 20° selon les applications. II vaut souvent 10°. 

Sur une dent, on a toujours (figl.9) 

F = F f +F r (1.27) 



avec 

F r — F t tg /I (1.28) 

et bangle de contact reste en general de 20°. Mais du fait de bangle d’helice 7, 
la force tangentielle F* se decompose elle-meme en une composante active Q et 
une force axiale F a . O11 a done 

^o = Qtg7 et F t = 



cos 7 
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soit en definitive 



V t sB 

Q = —, F a = Q tg 7 , F r = Q-^— (1.29) 

cos 7 

Ces efforts soumettent l’arbre a 

- un moment de torsion M t = ; 

- une flexion dans le plan xOz, due aux efforts F r et F a ; 

- une flexion dans le plan yOz, due a l’effort Q ; 

- un effort axial F a qui devra etre repris par une butee. 

Remarque importante : l ’ effort axial change de sens avec le couple. 

1,4.3 Engrenage conique droit 





Figure 1.10 - Engrenage conique droit. 



Nous nous limiterons au cas courant de l’engrenage entre deux arbres per- 
pendiculaires. Les deux demi-angles au sommet des cones, <5i et 82 (fig. 1.10) 
sont lies par les relations 



81 + 62 = 


7 r 
2 


D 1 P 


d 2 


u^-tgdz = 


2 


D2 c- 


D\ 


^lg< 5 i = 


~Y 



ce qui implique, en notant toujours Z le nombre de dents. 



A - D\Z\ D2 Z2 

g ' = ~D 2 = ~Z 2 - 



(1.30) 



(1.31) 



Q 





La force active vaut 



(1.32) 
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La composante normale a la ligne OA, dans le plan BAC, vaut 

F n =Q tg/3 (1.33) 

/? etant l’angle de pression. Elle se decompose en 

F r i = F a 2 = F n cos (5i = F n sin S 2 

F r 2 — F al = F n sin <5i = F n cos S 2 (1-34) 

1.5 Efforts secondaires dans les transmissions par 
courroie 

1.5.1 Courroies plates 

Nous commencerons par les courroies plates qui sont les plus simples. Du 
reste, les resultats obtenus se transposeront sans peine au cas des courroies 
trapezoi'dales. 

1.5. 1.1 Geometrie de la transmission 




Figure 1.11 - Transmission par courroie sans tendeur. 

La geometrie d’un transmission classique par courroie sans tendeur est re- 
presentee en figure 1.11. Les deux poulies ont pour diametres respectifs D pour 
la grande et d pour la petite. L’arc sur lequel la courroie s’enroule sur la jante 
d’une poulie s’appelle arc embrasse. Nous le noterons ag sur la grande poulie 
et ap sur la petite poulie. Entre celles-ci, pour autant que la tension de la cour- 
roie soit suffisante, la courroie suit la tangente commune aux deux poulies. Ces 
parties de la courroie qui sont en Pair sont appelees brins. La distance e entre 
les axes des deux poulies est appelee entraxe. 
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Appelons (3 la difference | II ressort de la figure que 

sin (3 = (1-35) 

On a alors 

ap = n — 2/3 

cxq = 7r + 2(3 (1.36) 



Enfin, la longueur de la courroie en service se calcule par 

C = ^ ap + + 2ecos/3 



(1.37) 



Ce n’est pas sa longueur relaxee, car la courroie est montee sous une tension de 
pose Nq 1 . La longueur relaxee est, en vertu de la loi de Hooke, egale a 



£ 0 — 



C 



1 No_ 
1 + ES 



(1.38) 



ou E est le module de Young de la courroie et S sa section. 



1.5. 1.2 Efforts dans la courroie en service 

Nous nous limiterons ici a une theorie tres elementaire, qui suffit pour les 
calculs mais ne permet pas de comprendre reellement le detail du fonctionnement 
de la transmission. Le lecteur interesse par cette question pourra consulter les 
ouvrages [12, 64, 43, 24, 20]. La tension en un point de la courroie se decompose 
en deux termes : la tension centrifuge N c et la tension productive N : 

N = N C + N (1.39) 



1.5. 1.3 Tension centrifuge 




Figure 1.12 - Tension centrifuge. 

La tension centrifuge resulte de la rotation de la courroie autour des poulies 
(figure 1.12). Soir R le rayon d’une poulie. Un element d’arc dd de la courroie 

1. II est de tradition d’appeler tension l’effort dans la courroie. Ce n’est done pas une 
contrainte ! 
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sit in'' sur cette poulie a une masse m'Rdd, ou ml est la masse lineique de la 
courroie. II est done soumis a une force centrifuge 

v 2 

dF c = m'Rdd ■ — = m'v 2 dO 
R 

Cette force est equilibre par les tensions N a ses deux extremites, dont la resul- 
tante radiale vaut 

2 N c sin y = 2N c d d ^ = N c d6 
La condition d’equilibre est done 

dF c = m'v 2 dd = N c d6 

soit 

N c = m'v 2 (1-40) 

On observera que ce resultat est independant du rayon de la poulie. On a done 
la mane valeur de N c sur les deux poulies et, par continuity des efforts, les brins 
subissent la meme tension. En conclusion, du fait de la vitesse v de la courroie, 
il nait tout au long de celle-ci une tension egale a, m'v 2 ; 

1.5. 1.4 Tensions productives 

On appelle tensions productives les tensions resultant des echanges d’efforts 
entre la courroie et les poulies. 




Figure 1.13 - Tensions productives. 



Equilibre - Fondamentalement, la poulie motrice (notee M) exerce sur la 
courroie, outre des pressions normales p par unite de longueur, des efforts tan- 
gentiels q par unite de longueur dans le sens du mouvement. Au contraire, les 
efforts tangentiels exerces par la poulie receptrice (notee R) sur la courroie s’op- 
posent au mouvement. Pour fixer les idees, nous examinerons le cas de la poulie 
receptrice Ainsi que le montre la figure 1.13, la condition d’equilibre tangentiel 
s’ecrit 

(. N + dN)-N - qRdd = 0 



soit 



dN 

he 



= qR 



(1.41) 
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Quant a l’equilibre radial, il exige que 

IVy + (N + dN) y = pRdd 

ce qui donne 

N=pR (1.42) 

Examinons d’abord les consequences directes de l’equation (1.41). Comme q 
est positif, la tension productive croit le long de la poulie. Sa valeur a l’entree 
sera notee t. La tension productive a la sortie sera notee T. Par continuity, on 
retrouvera ces tensions dans les brins adjacents, c’est-a dire que le brin allant 
dans le sens du mouvement de la poulie motrice a la poulie receptrice aura la 
tension productive t - c’est le brin mou - et que l’autre brin aura la tension 
productive T - c’est le brin tendu. L’effort tangentiel total echange entre la 
poulie et la courroie (effort actif) vaut, 

r XR r aR dN 

Q = / qRdd= / —d9 = T-t (1.43) 

J o Jo dv 

II va sans dire que couple a la poulie vaut 

Mt.,R = QRr 

Le meme raisonnement peut etre fait pour la poulie motrice, dont l’effort 
actif aura la meme valeur, a quoi correspond un couple M ti M = QRm- 



Rapport entre T et t - La repartition des efforts tangentiels ne decoule pas 
directement de ces deux equations d’equilibre. Mats on peut remarquer que si 
les poulies ne patinent pas, on doit avoir en chaque point 



d<PP 



l’egalite partout correspondent au patinage. Nous raisonnerons encore sur la 
poulie receptrice pour fixer les idees. On deduit de (1.41) et (1.42) que 



dN 

de 



N 



q 

p 



< T 



ce qui, integre, donne 



In N < In t + fid 



ou encore 

N < te^ 8 



si bien que 

j < e^ aR (1.44) 

Un raisonnement identique sur la poulie motrice conduit a la relation 



j < e^“ M (1.45) 

II resulte de ces deux inegalites que le rapport T /t est limite par la petite poulie, 
qui a le plus petit arc embrasse. : 



T 

_ < e ^p 

t ~ 



(1.46) 
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Calcul pratique - Pour tenir compte de la relation precedente, la pratique 
courante consiste a ecrire 

j = e A “ p (1.47) 

avec un coefficient de frottement reduit jl < [i. Void quelques valeurs de fl [64] : 



COURROIE 


T 


Cuir, cote poil 


0,3+v/( lOOm/s) 


Cuir, cote chair 


0,2 +v/100m/s) 


Coton 


0,3 


Soie artificielle impregnee 


0,35 


Synthetique 


0,5 



Tension productive moyenne - On appelle tension productive moyenne 
N 0 la moyenne entre la tension productive du brin tendu et celle du brin mou : 



N 0 = 



T + t 
2 



Calculons le rapport Q/{2Nq). On a 



Q_ 

2N 0 



T-t 



T + t 

t {e+ ap - 1) 
t (ei ioip + 1) 



exp — exp ^ 2 ap 



exp^ 



-exp^ 



th 



[lap 



(1.48) 



(1.49) 



1.5. 1.5 Tension de pose 



Dans le cas simple et relativement courant ou la courroie est montee avec un 
entraxe constant, celui-ci est choisi pour assurer une tension de pose N p donnee. 
La tension productive moyenne depend de cette tension de pose d’une maniere 
que l’on peut analyser comme suit. Lors de la pose, on allonge la courroie de 
longueur naturelle Cq jusqu’a la longueur de service C. La relation entre les deux 
est 



£o — 



c 



1 + ^ 
, 1 ^ ES 



Lorsque la courroie travaille, la longueur en service ne change pas, car elle est de- 
finie par la geometrie de la transmission. Si s designe une coordonnee curviligne 
le long de la courroie, on a 



£o — 





ds 



On notera que N/ES est petit devant l’unite, ce qui permet d’ecrire 



1 + ^ 
1 + ES 



1 - 



N 

eJs 
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ce qui mene a la condition 



U = c (l - 



ou encore 



N p= £ Nds 



On peut decomposer l’integrale du second membre en 



/brill mou ./poulie receptrice ./brill tendu Jbrin tendu 



On a directement 



/brill mou 



/brin tendu 



^brinl 



t h r rn T 



Sur les poulies, la tension varie de t a T. Comme ce sont les seules valeurs 
connues, nous utiliserons la methode du parallelogramme, ce qui donne 



/poulie receptrice 



/poulie motrice 



-Rro.r 



-Rm&m 



Au total, il vient 



at ~ If rrm , R R a R , RmOlm n . . Rrotr RmOlm ^ 

Np « — [1 (Zbrin H 2 1 2 + A^brin H ^ 1 ^ )\ 

1 , c c 

” C {T 2 +t 2 ) 

soit en definitive 

N, = = (f + mV) + (f + NA = JV 0 + ,„V (1.51) 

Cela signifie que pour une tension de pose donnee, la tension productive moyenne 
diminue d’autant plus que la vitesse est grande et, en consequence, 1’efFort tan- 
gentiel transmissible Q diminue : 



Q = ( N p — m'v 2 ) th 



1.5. 1.6 Efforts transmis aux arbres 

L’interaction entre la poulie et la courroie se resume aux seuls effforts a 
l’arret. Ainsi, dans le cas de la poulie motrice representee en figure 1.14, la 
composarite de l’effort transmis a l’arbre le long de la ligne des centres vaut 

O' _ Ot - o 

Fi =T sin — b t sin — = 2N 0 sin — 

2 2 2 



(1.53) 
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Figure 1.15 - Courrroie trapezoidale. 



On se ramene 
de frottement 



done a la theorie des couroies plates en introduisant un coefficient 
equivalent 



q = Ti 
P sin | 



(1.55) 



En pratique, l’angle S est de l’ordre de 34°, ce qui donne 



=3,420 

sm 5 



On obtient ainsi des coefficients de frottement equivalents de l’ordre de 1 a 2,5. 
Les courroies trapezoidales peuvent done transmettre un effort actif plus grand 
pour la meme tension moyenne a l’arret. mais elle ne permettent pas de travailler 
avec des vitesses aussi grandes que les courroies plates. On ne depasse guere 
30m/s avec les courroies trapezoidales, alors que les courroies plates permettent 
d’atteindre 50m/s. 



1.6 Efforts secondaires dans les transmissions par 
chaine a rouleaux 





Figure 1.16 - Transmission par chaine a rouleaux. 
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Dans les transmissions par chaines a rouleaux, les rouleaux transmettent 
l’effort a la roue dentee avec une certaine obliquite 7 egale au demi angle de la 
dent (fig. 1.16). Cette obliquite est de l’ordre de 15 a 19°. On a done, si p est 
l’angle entre deux maillons, les relations 



N 0 

Ni sin / 3 



Ni cos p + R\ cos 7 
R\ sin 7 



De (1.57), on tire immediatement 



ce qui implique 



Ri = JVi 



sin/9 
sin 7 



IVo = iVi I cos p + 



sin P cos 7 
sin 7 



= iVi 



sin(/3 + 7 ) 
sin 7 



(1.56) 

(1.57) 



Cette relation se reproduit de mailloti en maillon, si bien qu’apres n maillons, 
il subsiste l’effort 

/ \ n 



N n = N 0 



sm7 

sin(/3 + 7 ) 



(1.58) 



II est bien clair que P = 4^ ou Z est le nombre de dents de la roue. Le nombre 
de dents en prise Zp est la fraction de ce nombre de dents situee dans bare 
embrasse a, soit 

Zp = partie entiere de (^Z— (1.59) 
L’effort au brin mou t est done relie a l’effort au brin tendu T — No par 



t = T 



smq 



Zp 



,sin (p + 7 )^ 

Ainsi, par exemple, pour 7 = 15° et Z = 17 dents, on a 

P = -pjr = 21, 18° 



(1.60) 



et 



sm7 



sin(15° 



= 0, 4384 



sin(P + j) sin(36, 18°) 

Pour un arc embrasse de 180°, le nombre de dents en prise vaut 






•- , , ^180 , 
partie entiere de ( ^ ' 360 = 



ce qui donne 

f - = (0, 4384) 8 = 0,001364 

L’effort dans le brin mou est done negligeable et on peut ecrire sans grande erreur 
T = Q. L’effort sur l’axe est des lors approximativement egal a l’effort actif, dans 
la direction du brin tendu. C’est la l’avantage des chaines sur les courroies : a 
effort actif egal, elles soumettent l’arbre a des efforts bien moindres. 
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Figure 1.17 - Effet de polygons. 



II existe cependant un inconvenient aux transmissions par chaines. II s’agit 
de V effet de poly gone, qui consiste en ceci : supposons que la roue de la figure 
1.17 Sait motice et tourne a une vitesse de rotation constante oj. Dans la premiere 
configuration, a gauche de la figure, la vitesse du brin tendu est donnee par 



v = loR 



tandis que dans la seconde configuration, a droite de la figure, elle vaut 

p P 

v = ojR cos — 

Le rapport de transmission n’est done pas strictement constant. Cet effet s’ac- 
centue pour les roues a faible nombre de dents, pour lesquelles l’angle /3 est 
relativement grand. 

Les courroies crantees s’apparentent aux chaines pour la transmission de 
l’effort, avec 7 = 20 . . . 25°. Elies n’ont pas d’effet de polygone. 
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Chapitre 2 



Avant-projet d’un arbre 



2.1 Introduction 

Le calcul des efforts peut en general etre mene sur un schema de principe 
de la chaine cinematique. L’avant-projet consist (! a dessiner l’arbre reel, de telle 
fagon qu’il soit capable de supporter ces efforts 

- en resistant sullisa turnout longtemps, 

- sans trop se deformer, 

- sans vibrations exagerees. 

Et, condition absolue, il doit etre realisable aussi simplement que possible. Ajou- 
tons encore que dans certaines applications interviennent de maniere importante 
des conditions sur le poids (automobile et surtout, aeronaut ique). 



2.2 Exemple illustratif 

Illustrons les conditions qui precedent par un exemple. Soit a dessiner un 
arbre de sortie de reducteur. On suppose qu’il se termine par un accouplement 
elastique et on admettra, pour un peu simplifier les choses, que cet accouplement 
ne transmet aucun moment de flexion. II convient, bien entendu, que l’arbre de 
sortie soit dimensionne pour resister. Le moment de flexion est generalement le 
terme principal de la sollicitation. II a Failure donnee en figure 2.1. 

a) Si l’on se limite au seul critere de resistance, on donnera a l’arbre une 
section plus forte au droit de la roue dentee. Nous serons cependant amenes 
a reviser cette conception. 

b) Pour ce type d ’applications, les roulements sont montes serres sur V arbre 
et libres (e’est-a-dire avec jeu) dans les logements du carter. Le dessin de 
la figure 2.1 est done inadmissible, car il donne a l’arbre la possibility de se 
mouvoir axialement. Nous touchons ici a un grand principe de la construc- 
tion mecanique : meme si aucune force calculable ne tend a provoquer ce 
mouvement parasite, il aura toutes les chances de se produire du fait de 
causes fortuites ou secondaires : tres legeres inclinaisons, vibrations, etc. 
Il est done necessaire d’empecher le mouvement axial. En outre, ceci doit 
se faire sur un seul roulement et non sur les deux, car cela empecherait 
la libre dilatation de l’arbre. La figure 2.2 montre comment on peut fixer 
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Figure 2.1 - Diagramme du moment de flexion dans l’arbre de sortie. 



axialement le roulement B a l’aide d’epaulements et de couvercles. II faut 
encore assurer Vetancheite pour empecher que des particules abrasives 
n’entrent dans les roulements et l’engrenage. 

c) Si la souplesse de l’arbre est trop grande, il se pourrait que l’engrenement 
soit defectueux. Nous reviendrons sur ce point. 

d) II faut etre attentif a la realisation. Lors de chaque etude, on s’occupera 
explicitement de Vordre de montage des pieces , pour verifier que la ma- 
chine est realisable. Ainsi, pour l’arbre de la figure 2.2, on a congu la 
gamine d’assemblage suivante qui n’est certes pas optimale, mais presente 
un certain interet par les repercussions qu’elle a sur la forme meme de 
l’arbre : 

Gamme de montage 

1) Montage du roulement A (serre) sur l’arbre. 

2) Montage du roulement B (serre) sur l’arbre. 

3) Enfiler l’arbre par la droite dans les paliers, en enfilant simultanement 
le roue dentee (qui ne peut done pas etre frettee). 
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Figure 2.2 - Dessin final de l’arbre. 

4) Pose du couvercle gauche. 

5) Pose de la garniture d’etancheite dans le couvercle droit. 

6) Enfiler le couvercle droit sur l’arbre et le fixer au bati. 

On remarquera, que l’operation 3 est delicate et c.’est ce qui nous a fait 
dire que la gamme d 'assemblage n’est pas optimaje. Mais une chose est 
certaine : cette gamme exige les conditions 



d,A < dc < ds 

sans quoi l’operation 3 est geometriquement impossible. 

2.2.1 Facteur de service 

Les efforts calcules correspondent en fait a des valeurs de reference, gene- 
ralement calculees dans des conditions moyennes. Jusqu’ici, aucun compte n’a 
ete tenu des conditions particulieres d’application de la charge ni de l’aspect 
probabiliste de la sollicitation. c’est pourquoi il faut multiplier la sollicitation 
calculee par un facteur de service que nous noterons K et qu’il faut se garder 
de confondre avec le coefficient de securite dont nous parlerons plus loin. 

Dans un certain nombre de domaines ou la securite est determinante, il existe 
des reglements fixant les facteurs de service. Pour la construction mecanique 
courante, on cite souvent l’abaque de Richter et Ohlendorf represente en figure 
2.3. Cet abaque fait intervenir les facteurs suivants : 

- Type de moteur, plus ou moins brutal. 

- Frequence des demarrages. Il faut en effet se rappeler que les demarrages 
impliquent des surcharges dues aux forces d’inertie. 

- Distribution statistique de la charge et des chocs. Une machine qui travaille 
presque toujours a faible charge ne doit en effet pas etre dimensionnee 
comme si la pleine charge etait de regie. 

- Sensibilite de l’organe calcule. 

- Temps de service quotidien. Il faut cependant noter que le fait de tenir 
compte de ce point est parfois discute. 
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Figure 2.3 - Abaque de Richter et Ohlendorf. 
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2.3 Notion de moment ideal 




Figure 2.4 - Fatigue d’un arbre tournant soumis a un moment de flexion de 
direction constante. 



La plupart, des arbres sont soumis a la fois a de la flexion et de la torsion. 
Dans la majorite des cas, l’arbre tourne par rapport a la direction du moment de 
flexion. Comme l’illustre la figure 2.4, il en resulte que la contrainte de flexion a 
en un point A varie constamment entre un maximum positif et un minimum ne- 
gatif de meme grandeur. On dit que l’arbre est soumis a la fatigue. La resistance 
a la fatigue, mesuree par la contrainte maximale cr/ au cours du cycle menant 
a la rupture, est plus faible que la resistance statique et meme que la limite 
elastique. A cela s’ajoutent les concentrations de contrainte, si bien qu’il faut se 
limiter, au niveau de l’avant-projet, a des contraintes admissibles assez basses. 
La combinaison du moment de flexion et du moment de torsion se t.raite souvent 
a l’aide de la notion de moment ideal. L’idee est la suivante. A un moment de 
flexion M f est associee une contrainte de flexion 



M f 
a f ~ AdA 

32 

La contrainte de torsion est quant a elle egale a 

M t 

Tt 

16 



( 2 . 1 ) 



( 2 . 2 ) 



Pour l’etude de leur action combinee, on a besoin d’un critere de mise hors 
service. II est generalement admis qu’il a la forme 



a f 

& f,lim 



2 

+ 



T t 

Tt.lir 



2 



= 1 



(2.3) 



ce qui generalise le critere de von Mises. Ici, <Jf u m et Tt^iim sont les contraintes 
qui meneraient a la mise hors service pour le flexion seule ou la torsion seule, 
respectivement. En definissant, comme l’ecole allemande [44, 65, 77], le facteur 



& f,lim 

Tt,lim y /^ 



a = 



(2.4) 
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on peut transformer le critere (2.3) en 

a) + 3a 2 r 2 = a) Um (2.5) 

ce qui, si l’on introduit la notion de contrainte ideale 

<Ji = \J (T 2 + 3 a 2 r t 2 (2.6) 

s’ecrit simp lenient 

~ (2-7) 

En service, on se limitera a une contrainte plus faible, c’est-a-dire que l’on 
adoptera une pseudo-securite s* et que l’on travaillera avec une contrainte ad- 
missible (jadis appelee taux de travail) 



& f,lim 

& f,adm — ~ 



( 2 . 8 ) 



Si nous parlous de pseudo-securite , c’est parce que ce premier calcul ne tient pas 
compte des concentrations de contrainte. Mais ces dernieres ne pourront etre de- 
terminees que lorsqu’on aura entierement dessine l’arbre, ce qui est precisement 
ce que nous nous attachons a faire. II est clair qu’il faudra in fine verifier la 
resistance de fagon plus precise. Le critere provisoire est done 



— &f,adm 



(2.9) 



Multiplions les deux membres de la definition (2.6) de la contrainte ideale 
par On a 

nd 3 n d 3 1 

-W a ' = M > “ = 

Si l’on appelle encore moment ideal le moment defini par 

M ‘ = -W 71 



on a done 



Mi = + 0, 75 a 2 Mi 

et le critere provisoire de resistance s’ecrit 



7 icft 

Mi = Mf^adm avec -M/,adra = ~^^~^f,adm 



( 2 . 10 ) 

( 2 . 11 ) 

( 2 . 12 ) 



Pour une sollicitation statique, a verifier par exemple quant au risque de 
plasl ilication. le critere de von Mises s’applique, ce qui correspond a a = 1. En 
fatigue, il faut se referer a la limite d'endurance qui, pour les aeiers, peut etre 
evaluee comme suit, en fonction de la limite de rupture R rn : si a m i n et ctm stout 
respectivement la plus petite et la plus grande valeur de la contrainte lors d’un 
cycle, notons 

sj-y ®min 
= 



On peut admettre 



a fM 



Rn 



&M 

3 

4 + 



777 , 



(2.13) 

(2.14) 
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On admet de ineme la relation 



Tt.li 



iV 3 ~ Rm ( — + —R, 



(2.15) 



avec Tl t = T min /T M . 

Dans bon nombre de cas, la contrainte de flexion est alternee et le moment 
de torsion constant en valeur nominale. Cependant, comine il faut tenir compte 
des demarrages, des freinages et des a-coups inevitables provenant du moteur 
et du recepteur, on juge generalement qu’il est plus prudent de faire le calcul 
avec un moment de torsion pulse ( Tl t = 0). Dans ce cadre, on a 

0 5 2 

& f .lira — 0; ■") / b n ■ 3 0, 75 Rrm tX — X — X 



ce qui donne 

Mi = \Jm] + | + (2.16) 

C’est cette expression du moment ideal que nous adopterons dans tous les cas 
courants. II convient de noter que la valeur 

Mi = \J M'j + 0, 75 Ml 

que l’on trouve si souvent dans les cours de resistance des materiaux [60] est 
obtenue dans le cadre d’un calcul a la deformation plastique. En fatigue, elle ne 
vaut que si ^ ^ soit, pour un arbre tournant par rapport aux charges, si 

le moment de torsion est egalement alterne, ce qui est exceptionnel. 



2.4 Une premiere formule de dimensionnement 
en fatigue 



Pour un arbre tournant par rapport a la charge, on peut dans un premier 
temps choisir le diametre par la formule 1 



d 

mm 



42,8 




Rm 

MPa 



0,352 




(2.17) 



La valeur un peu inattendue de l’exposant du numerateur, 0,352, s’explique par 
le fait que pour etablir cette formule, il a ete tenu compte d’un certain faeteur 
d’echelle. Le calcul peut se faire graphiquement grace au diagramme que l’on 
trouvera dans le Memento, page A2. 



1. C’est une equation entre mesures et non entre grandeurs physiques. Par il faut 

entendre le diametre divise par un millimetre, c’est-a-dire la mesure du diametre en mm et 
de meme pour les autres grandeurs. Cette maniere d’ecrire, conforme a la norme DIN 1313, 
evite toute erreur naissant d’un mauvais choix d’unites. 
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2.5 Formule des arbres de manege 

Pour les arbres longs sollicites par un moment de torsion suppose pulse et 
un moment de flexion proportionne - nous allons voir ce que cela veut dire - on 
utilise encore la tres vieille formule des arbres de manege 2 



d 

120mm 



V/ch 



N/ (tr/min) 



(2.18) 



ou 

cii = 736W (cheval) 

II faut prendre la plus grande des deux racines, soit la quatrieme si le radicaud 
est inferieur a 1 et la troisieme dans le cas contraire. Cette formule correspond 
aux deux conditions suivantes : 

1. Condition de raideur en torsion : l’angle de torsion de l’arbre par unite de 
longueur 6' ne depasse pas 0, 25° /nr, 

2. Condition de resistance : pour autant que le moment de flexion Mf soit 
inferieur a l,06Mt, Ip moment ideal correspond a une contrainte ideale ne 
depassant pas a f = 50 MPa. 

La formule s’etablit comme suit. 



2.5.1 Valeur du radicand 

On a successivement 

V V 



v_ 

ch 



736W 736Nm/s 



= V 



736Nm 



= 2? tNM+ ■ 



736Nm 



N 



. min „ 60s 

— = N =N — 

tr/min tr tr 

Notant que tr n’a pas d’unite, on a done 
V/ch 2ir M t 



M f 



soit 



= 142 3 . 1 Q ~ 6 lv±t 

lV/(tr/min) 736 • 60 Nm ’ Nm 



M t P/ ch 

— - = 7028 — — ^ 

Nm iV/ (tr/min) 



(2.19) 



2.5.2 Raideur en torsion 



De la relation generale 



, r „ 7 xd A 

M, = G—i 



/ 



2. Dans les usines anciennes, il y avait qu’un seul moteur (a vapeur) pour fournir toute la 
puissance d’un atelier. Ce moteur entrainait, a l’aide d’un courroie, un long arbre dit arbre 
de manege, qui parcourait toute la longueur de l’atelier, et toutes les machines recevaient 
leur puissance de cet arbre par des courroies. Le remplacement des arbres de manege par des 
moteurs electriques independants pour chaque machine a commence a 1’aube du XX e siecle, 
mais ne s’est acheve que bien plus tard. 
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on deduit directement 



d = 



32 



Comme 



G = 



E 



ttG9' 

2,1 • 10 11 






2(1 



2,6 



= 80, 77 • 10 y Pa 



8' = 0, 25°/m = 0, 25 • j^rad/m = 4, 363 • 10 3 rad/m 



on obtient 



32 



M t 



m I/ 7T • 80, 77 • 10 9 • 4, 363 • 10" 3 Nm 



= 0,01304 



4 / M t 

Nm 



soit encore 



= 13,04 



4 / AI t 

Nm 



Introduisant dans le second membre le resultat (2.19), on obtient 



= 13, 04 (/ 7028 



P/ch 



N/ (tr/min) 



= 119,4; 



P/ch 



N/ (tr/min) 



que l’on arrondit a 



= 120 1 



P/ch 



N/ (tr/min) 



2.5.3 Condition de resistance 

On part de la condition 



ird 3 

Mi — ^2 ® f ,CLdm 



ce qui donne 



d = 



32 



-Mi 



Tenant compte de notre hypothese Mf = 1,06 Mt, on a 

Mt = + = M t ^j( 1,06) 2 + i = 1, 207 M t 



et comme 



on obtient 



d 

m 



soit 



CTf,adm = 50 • 10 6 Pa 



32 

7T • 50 • 10 6 



1,207 



Mt_ 

Nm 



= 6,265-10 



-3 3 



Mt_ 

Nm 




( 2 . 20 ) 



( 2 . 21 ) 



mm 



( 2 . 22 ) 
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Faisant usage du resultat (2.19), on obtient 

— = 6, 265{/7028 — ,^ Ch . = 12Q?I 

mm y 7V/(tr/mm) y lV/(tr/min) 

On trouvera dans le Memento, page A3, un abaque a points alignes corres- 
pondant a la formule des arbres de manege. 

2.6 Tourillons d’extremite 

On appelle tourillons les parties de l’arbre qui sont engagees dans les paliers. 
Dans le cas de tourillons d’extremite, c’est-a-dire situes en bout d’arbre, le 
moment de flexion et le moment de torsion sont tous deux nuls et les formules 
(2.17) et (2.18) menent toutes deux a un diametre nul. Mais il exist.e un effort 
tranchant T auquel l’arbre doit pouvoir resister. En considerant que cet effort 
tranchant est applique au milieu du palier de longueur l, il en resulte au bord 
du palier, vers l’interieur, un moment de flexion 



M f = T 
* 2 

La contrainte de flexion correspondante, 

_ 32M/ _ 16 T£ 

^ nd 3 7t d 3 

devra etre limitee a 50 MPa, ce qui fournit la condition 



/ 16 T£ 

TT &f, a dm 



avec <Jf, a dm = 50 MPa 



2.7 Deformations de flexion 

Pour calculer la deformee, on utilise l’equation de l’elastique 



dx 2 El ^ 

64 

dans chacun des deux plans perpendiculaires a l’arbre et on somme vectorielle- 
ment les deplacements obtenus. Il existe diverses regies de limitation des fleches 
et des pentes. 

- Dans les machines courantes, on cite generalement la condition 



ou / represente la fleche et i, la distance entre paliers. Il s’agit en fait 
d’une limitation implicite des pentes ip. Supposons pour fixer les idees 
qu’un arbre sur deux appuis ait une deformee approximativement donnee 
par la relation 

v(x) = f max sin — 
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ou x est la coordonnee selon l’axe (on peut considerer que c’est le premier 
harmonique de Fourier). Alors, la pente aux extremites est donnee par 



'ftfmax 7T _ 1,047 _ 1 

^ " t ~ 3000 " 1000 ~ 1000 

- En construction des machines-outils, on cite souvent les conditions un peu 
plus restrictives 



< 



1 

5000 

1 

1000 



(2.26) 



- Les roulements supportent assez mal les inclinaisons de l’arbre. En general, 
il faut que l’inclinaison au droit du roulement verifie 



1 

ip < 

Y - 1000 



(2.27) 



excepte pour les roulements a rotule qui admettent des inclinaisons de 
quelques degres (1° a 4° selon les types : il faut consulter les catalogues 
des fabricants). 

- Dans les machines electriques , la fleche provoque une variation de l’en- 
trefer, dont resulte un desequilibre des forces magnetiques. On impose 
generalement, si 5 est l’entrefer, 



f < 

J max _ 



(2.28) 



Dans bien des cas, ces exigences de raideur sont plus severes que les condi- 
tions de resistance. C’est une des differences entre la construction mecanique et, 
les constructions du genie civil. 



2.8 Calcul vibratoire 

Il faut encore s’assurer qu’il n’y a pas de risque de resonance. Pour les vi- 
brations de torsion, le calcul est assez classique et nous n’y reviendrons pas. 

Il existe egalement un phenomene redoutable en flexion : les vitesses critiques 
de flexion , pour lesquelles l’arbre tourne comme une corde a sauter. La premiere 
vitesse critique de flexion se produit a une frequence de rotation egale a la 
frequence de resonance en flexion. 

On trouvera dans le Memento , page A6, quelques indications sur le calcul 
des vitesses critiques de flexion et des frequences propres de torsion. 
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Chapitre 3 



Principes generaux de fiabilite 



3.1 Introduction 

L’objet de l’etudc de fiabilite est de verifier que l’ensemble mecanique consi- 
dere aura une duree de vie satisfaisante pour l’utilisateur. On pense parfois 
que chaque piece d’une machine doit avoir une duree de vie infinie. C’est une 
profonde erreur et cette opinion ne resiste pas a l’observation courante. 

- Tout d’abord, il existe un certain nombre d’elements de machines que 
l’on peut qualifier de pieces d'usure et qui se remplacent periodiquement. 
Au rang de celles-ci, on trouve les garnitures de freins, les disques d’em- 
brayages, les courroies, les bougies des moteurs a essence, etc. 

- II existe aussi un certain nombre d’elements de machines qui, sans etre 
vraiment des pieces d’usure, ont necessairement une duree de vie limitee 
pour des raisons physiques. C’est notamment la plupart des pieces suppor- 
tant un contact hertzien, au nombre desquelles on trouve les roulements 
et les roues dentees. 

Bien entendu, il ne faudrait pas que le remplacement des pieces susmentionnees 
soit trop frequent, car il implique l’immobilisation de la machine, ce qui constitue 
une perte economique. Il y a done un choix de duree de vie a faire, en fonction de 
la frequence d’utilisation de la machine. Il est clair que les pieces d’un autobus, 
dont la duree de vie totale s’exprime en millions de kilometres, doivent durer 
plus longtemps que celles d’une automobile particuliere qui ne devra parcourir 
que quelques centaines de milliers de kilometres. 

A l’inverse, un surdimensionnement est anti-economique. Ainsi, il y a quelques 
amices, un grand fabricant de roulements s’est un jour avise de calculer aussi 
precisement que possible la duree de vie probable de boites paliers qu’il vendait 
depuis des annees pour les essieux de wagons de chemin de fer. Le resultat fut 
370 ans , ce qui fait evidemment sourire et pose la question de l’opprtunite de 
reduire les dimensions de ces boites a paliers [10]. 

En derniere analyse, la duree de vie de la machine est conditionnee par celle 
de ses organes principaux dont le remplacement necessite des frais comparables 
a l’echange pur et simple de la machine (sinistre total). Mais le choix de celle-ci 
est encore limit e par le fait que tot ou tard, l’utilisateur preferera remplacer 
la machine par une autre, plus moderne et, a ses yeux, plus economique. C’est 
ce que l’on appelle V obsolescence. Voudriez-vous, a l’heure actuelle, rouler en 
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Ford T ? 

II convient encore de noter que de nombreux constructeurs de biens pour 
tout public tendent a creer apres un certain temps une obsolescence subjective 
en creant de nouveaux produits plus up to date. C’est la une affaire de commerce. 



3.2 Notion de securite 

3.2.1 Analyse du concept de securite 

La notion de securite etant souvent mal comprise, il convient de bien preciser 
le probleme. Considerons pour commencer une sollicitation simple, par exemple 
l’extension d’une piece. Pour connaitre la contrainte que la piece peut suppor- 
ter dans des circonstances donnees, on fait un certain nombre d’experiences. 
Les resultats obtenus sont malheureusement sounds a un certain nombre de 
facteurs imprevisibles, meme si les experiences sont menees avec le plus grand 
soin. On remarquera notamment que le materiau est forme de grains, de joints 
de grains, avec des dislocations et des inclusions. Ainsi, dans le cas des rou- 
lements, la mise hors service resulte de defauts provenant d’inclusions. On est 
tente de penser qu’en ameliorant la purete du materiau, on verra la dispersion 
diminuer. Or, comme l’a souligne Palmgren [68], il n’en est rien. Car si le ma- 
teriau contient beaucoup d’impuretes, il y en aura certainement dans les zones 
fortement contraintes, ce qui mene a une destruction rapide, mais peu dispersee ; 
au contraire, si les impuretes sont peu nombreuses, il y aura des cas ou la duree 
de vie sera grande parce que la zone chargee est pure et des cas ou la duree 
de vie sera faible parce que justement, la zone chargee contient une impurete. 
Retenons de ceci qu’il existe inevitablement une dispersion des resultats. 




Figure 3.1 - Courbe de fiabilite et contrainte limite. 

En multipliant les experiences, on peut etablir une courbe de probabilite 
de resistance de l’eprouvette. Cette probabilite est encore appelee fiabilite. La 
forme de cette courbe est tres generalement celle de la figure 3.1, ou l’on a note 
S la fiabilite et cr la contrainte. La courbe {a, S'} est tangente a la droite S = 1 
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a l’origine et admet une asymptote <5 = 0 pour a — ► oo. Cettecourbe etant 
supposee connue, oil se fixe une fiabilite de references* , en principe arbitraire, 
et on defiu it, 1a, contrainte limite an m comme etant l’abscisse correspondant a 
S*. 



s 




Figure 3.2 - Variation de la contrainte en fond ion de la fiabilite. 



Un accroissement de la fiabilite correspond, comme le montre la figure 3.2 
a une diminution de 1a, contrainte. Cela signifie que si, dans une application 
donnee, on estime devoir assurer une fiabilite plus grande S que la fiabilite de 
reference S* , il faudra se limiter a, une contrainte a(S) < au m . Le rapport 



®lim 

S = ^s) 



(3.1) 



ici superieur a l’unite, est alors appele coefficient de securite. Graphiquement, 




Figure 3.3 - Representation du coefficient de securite sur l’axe des a. 

si l’on trace un axe des a (fig. 3.3), le coefficient de securite est le rapport entre 
la longueur OB representant au m et 1a, longueur OA represent ant la contrainte 
appliquee a. 

Fixer un coefficient de securite a, une valeur superieure a l’unite revient done 
a assurer une fiabilite superieure a, celle de reference. Mats il existe des applica- 
tions ou 1a, fiabilite de reference n’est pas necessaire. On pourra alors choisir un 
coefficient de securite inferieu.r a l’unite. Pour montrer que ceci n’est pas une 
vue de l’esprit, donnons tout de suite un exemple. La capacite statique d’un 
roulement a billes est la charge qu’il peut supporter a, Barret sans que les billes 
ne creent de trop grands crateres dans les pistes du roulement. La, consequence 
de tels crateres est un fonctionnement bruyant du roulement. Autant ce pro- 
bleme est important dans le cas d’un appareil devant fonctionner a cote d’un 
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lit d’hopital, autant il est totalement indifferent sur un chantier de genie civil, 
dans le premier cas, on choisira une securite egale a 2, et dans le second cas, 
une securite egale a 1/2 est largement suffisante. 

Comme on peut le constat er. on tres loin de la conception naive d’une valeur 
critique sans dispersion qui correspondrait au diagramme de fiabilite de la figure 
3.4. Mais a bien y penser, dans le cadre de cette conception etriquee, la securite 



s 




Figure 3.4 - Conception naive de la contrainte limite. 
sert-elle vraiment a quelque chose ? 

3.2,2 Demarche d’Odingue 

Le choix du coefficient de securite depend d’un certain nombre de facteurs lies 
au materiau, a l’utilisation de l’organe et a la precision du calcul des contraintes. 
Odingue [24] a propose de le determiner par la formule 

S Smat ' Sgrav ' Spree (^-2) 

OU 

1- Smat depend de la dispersion des resultats relatifs au materiau. Void 
quelques valeurs indicatives : 

- s ma t = 1,05 a 1,10 pour une piece obtenue a partir d’une ebauche lami- 
nee ou forgee, en statique. 

- Smat. =1,15 a 1,20 pour une piece obtenue a partir d’une ebauche moulee, 
en statique. 

- Smat. = 1,20 a 1,30 pour une piece soumise a la fatigue 

2. Sg r a V tient compte de la gravite d’une mise hors service. Ainsi, la plasti- 
fication est moins grave que la rupture franc.he d’un materiau fragile. En 
void des valeurs indicatives : 

Sgrav 1 a 1,3 

3. s prec tient compte de la precision du calcul, dans la confiance que l’on a 
dans ses hypotheses et, en general, dans ses resultats. on pose en moyenne 

Spree — 1,2 a 1,3 



parfois plus. 
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Les valeurs que nous avons evoquees conduisent a un coefficient de securite 
minimal de 

1,05- 1 • 1,2 « 1,25 
et a un coefficient maximal de 



1, 30 • 1, 30 • 1, 30 = 2, 197 « 2 , 2 



En pratique, il est assez courant d’adopter les valeurs suivantes : 



Valeurs courantes de la securite 


Sollicitation 


Risque 


Coefficient de securite 


Statique 


Deformation permanente 


1,25 


Statique 


Rupture fragile 


2 


Fatigue 


Rupture differee 


2... 2, 5 



3.3 Notion de critere de mise hors service 

Jusqu’a present, nous avons envisage une sollicitation simple. Dans ce cas, la 
figure 3.3 permet de representer la securite comme le rapport entre le segment 
OB, image de cq im et le segment 0 A image de la contrainte dont on veut verifier 
la securite. Voyons a present comment cela se generalise pour des sollicitations 
composees. Un et.at de contrainte general cr = (an, 022 , <^33, <^12, 023, (J31) peut 
etre represente par un point de l’espace a six dimensions dont les axes repre- 
sented chacun une composante. On pourra ainsi, dans cet espace, definir des 
surfaces d'equifiabilite de la forme 

F(cr,S) = 1 (3.3) 

A la fiabilite de reference S* correspond la surface d’equation 

f(v) = F(v,S*) = 1 (3.4) 

La fond ion / est appelee critere de mise hors service et la surface correspon- 
dante, surface limite. Cette surface etant definie, on dit que la sollicitation cr 
presente une securite s si la sollicitation homothetique 

scr = (sun, SCT22, SCT33, SCT12, SO23, SCT31) 
est situee sur la surface limite, c’est-a-dire si 

f(scr) = 1 (3.5) 

La figure 3.5 illustre cette notion dans le cas du critere de von Mises pour 
une sollicitation (cr, r). La courbe limite est ici une ellipse. OA est le vecteur 
representatif de l’etat de contrainte considere, B est le point de percee du pro- 
longement de ce segment sur la courbe limite. La securite est encore donnee 
par 

OB 
S ~ OA 

Pour etre rigoureux, il faut remarquer que n’importe quelle fonction cr -►/(*) 
ne peut pas etre candidate a servir de critere de mise hors service. Pour que nos 
definitions aient du sens, il faut que l’ensemble E = {cr : f(cr < 1} jouisse au 
moins des proprietes suivantes : 





